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Claims 



, Four-cycle internal —on engine designed as a piston stroke engure, 
characterized in tha, during the compression stioke the intake va,ve(s) (.0) of 
each .working finder has^ave a crar* angle of a, teas, 30 degrees, preferably 
60-90 degrees, past the crank-side dead center. 

1 Four-cycle engine designed as a piston stroke engine, characterized in that the 
(average) intake pressure' a, rated engine load is at leas, 0.3 bar, preferabiy . to 3 
bar, greater than the (average) exhaust stroke pressure. 

3 Four-cycle engine designed as a piston stroke engine, characterized in that the 
precompression of the combustion air and, optional*, the compression of 
additional cylinder cooling air, occurs according to an isothermal or 
approximately isothermal change of state. 

4 Four-cycle engine according to at leas, one of Claims 1 through 3, 
characterized in that the precompression unit(s) (12b) for tire combustion air and 
optionally for the additional cylinder cooling air is/are impinged on dunng 
operation by a coding medium (such as water or air), in a manner known as such. 

5 Four-cycle engine according to a, ,eas, one of Claims 1 through 4, 
characterized in that tire combustion air is preheated by waste heat after the 
precompression of the combustion air. 

ORIGINAL INSPECTED 
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6. Four-cycle engine according." a. leas, one of Claims 1 through 4, as well as 
claim 5, characterized in that the preheating of the precompressed combustion air 
occurs in the cooling chan„el(s) (3) of the cylinders) and optionally in the 
cooling chamber(s) (8) of the cylinder head(s) (7). 

1. Four-cycle engine according to a. least one of Claims 1 through 4 and Claim 5, 
characterized in tha, the preheating of the precompressed combustion air occurs in 
„ leas, one hea, exchanger (18) impinged on by the exhaust gas from the post- 

expansion unit(s) (12a). 

8 Four-cycle engine according to a, leas, one of Claims . through 7, 
characterized in that the combustion air is precompressed in a, leas, one screw 

spindle unit (screw spindle compressor) (12b) or rotary piston unit, preferably in a 

cooled screw spindle unit or cooled rotary piston unit. 

9. Four-cycle engine according to at leas, one of Claims 1 through 8, 
characterized in mat the post-expansion of the cylinder exhaust gas occurs in a, 
least one screw spindle unit (12a) or rotary piston unit. 

10 Four-cycle engine according to a, least one of Claims 1 through 9, 
(7), o, the cylinders and cylinder heads, at least one separate expansion unit (12c) 



030067/0315 



THIS PASE BLAMK jusfto)_ 



3 2930124 

is provided which preferably drives the precompression unit (1 2b). 

U. Four-cycle engine adding to at least one of Claims 1 through 10, 
characterized in that the expansion of (excess) cooling air for the cylinder and 
cylinder head (7), or the cylinders and cylinder heads, occurs in at leas, one screw 
spindle unit (12c) 'or rotary piston unit. 

,2. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 11, 
characterized in that during operation the closing time of the intake valve(s) (10) 
may be changed in a manner known as such. 

13. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 12, 
characterized in that the multiplication gearing (13) between the crankshaft (6) 
and the post-expansion/precompression unit (12) has a variable transformation. 

14. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 13, designed 
as a spark ignition engine, preferably for the combustion of gasoline or gasoline- 
containing mixtures, characterized in that the overall compression ratio is at least 
1:15, preferably 1:18 to 1:25. 

15. Four-cycle engine, designed as a spark ignition engine, according to at least 
one of Claims 1 through 14, characterized in that fuel (preferably gasoline or a 
gasonne-containing mixture) is injected into each cylinder unit during the 
compression stroke, this injection beginning at leas, at a crank angle of 30 degrees 
before the cylinder head-side dead center, preferably directly after the intake 
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valve(s) (10) close(s), and the ignition of this fuel occurring in a manner known as 
such in the vicinity of the cylinder head-side dead center by means of electrical 
ignition sparks. 

16\ 'Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 15, 
characterized in that in each cylinder head (7) an injection chamber (21) is 
provided which opens toward the piston (4). 

17. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 15 and Claim 
16, characterized in that the perpendicular cross section of the injection chamber 
(21) with respect to the cylinder axis has an oval, preferably elliptical, shape. 

18. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 15 and Claim 
16, characterized in that the injection chamber (21) has a reduced cross-sectional 
area (22) facing the piston (4). 

19. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 1 5 and Claim 
16, characterized in that an intake valve (10) and/or an exhaust valve (11) are 
situated in the cylinder-head end face of the injection chamber (21). 

20. Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 1 5 and Claim 
16, characterized in that the injection nozzle (9') and/or the spark plug (23) is/are 
situated in the peripheral boundary wall of the injection chamber (21). 

21 . Four-cycle engine according to at least one of Claims 1 through 1 5 and Claim 
16, characterized in that the axis of the injection nozzle (9') points toward, or 

approximately toward, the spark plug (23). 
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Four-cvcle Engine 



The invention relates to a four-cycle internal combustion engine having 
reduced specific fuel consumption and lower pollutant concentrations in the 
exhaust gas. 

In internal combustion engines of previous designs, the overall efficiency 
at rated load is 35-42% for diesel engines, and 25-29% for spark ignition 
engines. A number of factors are responsible for these poor efficiencies: 

In particular for high-speed vehicle engines, exhaust gas temperatures of 
800°C (for diesel engines) to 1000°C (for spark ignition engines) occur at rated 
load, resulting in considerable degradation of the engine efficiency (overall 
efficiency). For diesel engines, these high exhaust gas temperatures are caused by 
the fact that the fuel injection cannot be shortened to the degree required by the 
high engine rotational speed, thus resulting in a displacement in the combustion. 
Moreover, for vehicle diesel engines and vehicle spark ignition engines the 
expansion ratio of the expanding gas is relatively small (much smaller than the 
compression ratio), which likewise results in high exhaust gas temperatures. 

Many supercharged engines (diesel or spark ignition engines) operate with 
respect to the drive of the exhaust gas turbine according to the so-called "pulse 
process," in which somewhat better use is made of the residual energy from the 
exhaust gas for the drive of the exhaust gas turbine. However, this "pulse process" 
requires separate exhaust gas lines from individual engine cylinder groups to the 
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exhaust gas turbine, which requires a fairly complicated design. Nevertheless, 
optimum use is^ot made of the energy from the engine exhaust gas as a result of 
the pulse-like impingement on the exhaust gas turbine. 

Other supercharged engines operate according to the simpler "congestion 
process" which lacks the complicated design of the exhaust gas lines, but which 
causes a thermodynamic loss such that complete use cannot be made of the 
pressure energy from the engine exhaust gas for the drive of the exhaust gas 
turbine. In this case, a "congestion process" would be desirable which operates 
without thermodynamic loss and makes optimum use of the energy from the 
exhaust gas. 

In the exhaust gas turbochargers currently in use, it is also 
disadvantageous that the charge pressure progressively drops as the rotational 
speed of the engine decreases, resulting in an undesired decrease in the engine 
torque. At the same, this causes a decrease in the overall compression ratio, which 
further reduces the overall engine efficiency. In this case, an exhaust gas-driven 
post-expansion/precompression unit would be desirable which keeps the charge 
pressure at least constant at low engine rotational speed. 

The overall efficiency is so much lower for gasoline engines than for 
diesel engines because the compression ratio at customary engine rotational 
speeds can be only approximately 1:9.5, since otherwise, unacceptable pre- 
ignition would result at higher compression ratios due to the rising compression 
end temperatures. A compression ratio of 1:9,5 requires the addition of toxic 
additives (lead) to the gasoline, which greatly increases the burden on the 
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environment. 

An additional reason for the low overall efficiency in the gasoline engine 
is that the engine is usually operated with excess fuel to achieve adequate ignition 
performance, which places an even greater burden on the environment. 

In this case, a gasoline engine would be desirable which operates at a high 
overall compression ratio without the need for fuel additives, and which operates 
with low excess air under reliable ignition conditions and thus has a very low 
concentration of pollutants in the exhaust gas. 

In the current internal combustion engines it is also disadvantageous that 
20-30% of the heat from the fuel discharges to the cooling water or the cooling 
air, which further reduces the overall engine efficiency. In this case, it would be 
desirable to make — at least partial— use of this lost cooling heat for generating 
mechanical energy. 

Lastly, further reduction in the weight, dimensions, and cost of internal 
combustion engines would be desirable. 

To avoid these disadvantages and meet the stated requirements, a four- 
cycle internal combustion engine designed as a piston stroke engine is proposed, 
which according to the invention is characterized in that during the compression 
stroke the intake valve(s) of each working cylinder has/have a crank angle of at 
least 30 degrees, preferably 60-90 degrees, past the crank-side dead center. This 
measure appreciably increases the expansion ratio during the expansion stroke 
(resulting in additional gain in mechanical energy) and allows the use of a 
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loss-free "congestion process" for the post-expansion, thereby simplifying the 
engine design. 

According to another feature of the invention, the (average) intake 
pressure at rated engine load is at least 0.3 bar, preferably 1 to 3 bar, greater than 
the average exhaust stroke pressure. In this manner it is possible to increase the 
average effective pressure and thus the cylinder power. 

To further increase the efficiency, precompression of the combustion air 
and, optionally, the compression of additional cylinder cooling air, occurs 
according to an isothermal or approximately isothermal change of state. To this 
end, the precompression unit is impinged on during operation by a cooling 
medium (such as water or air), in a manner known as such. 

According to a further feature of the invention, to further increase the 
boost in efficiency, preferably in diesel engines, the combustion air is preheated 
by waste heat after the isothermal precompression of the combustion air. 

Specifically, this preheating of the precompressed combustion air occurs 
either in the cooling channels of the cylinder(s) and in the cooling chambers of the 
cylinder head(s), or in at least one heat exchanger impinged on by the exhaust gas 
from the post-expansion unit. 

To prevent the charge pressure from dropping at lower engine rotational 
speed, the combustion air is precompressed in at least one screw spindle unit 
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(screw spindle compressor) or rotary piston unit, preferably in a cooled screw 
spindle unit or cooled rotary piston unit. The post-expansion of the cylinder 
exhaust gas also takes place in at least one screw spindle unit or rotary piston unit. 

For the (excess) cooling air for the cylinder(s) and cylinder head(s), at 
least one separate expansion unit is provided which preferably drives the 
precompression unit. In this manner it is possible to raise the precompression 
pressure considerably (by approximately 1 to 3 bar) above the exhaust stroke 
pressure of the cylinder. The expansion unit for the (excess) cooling air is 
likewise designed as a screw spindle unit or rotary piston unit. 

To achieve optimum operating conditions under partial load or at various 
engine rotational speeds, during operation the closing time of the intake valves 
may be changed in a manner known as such. 

For this purpose, the multiplication gearing between the crankshaft and the 
post-expansion/precompression unit also has a variable transformation. 

If the engine is a spark ignition engine, preferably for the combustion of 
gasoline or gasoline-containing mixtures, for increasing the efficiency the engine 
has an overall compression ratio (i.e., the ratio of the compression volume in the 
cylinder to the intake volume upstream from the precompression unit) of at least 
1:15, preferably 1:18 to 1:25. In a spark ignition engine there is little or no 
preheating of the combustion air after it is precompressed. 
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According to an additional, significant feature of the invention, for spark 
ignition engines the fuel (preferably gasoline or a gasoline-containing mixture) is 
^injetted into each cylinder unit during the compression stroke, this injection in 
each case beginning no later than a crank angle of 30° before the cylinder head- 
side dead center, preferably directly after the intake valve(s) close(s), and the 
ignition of the fuel occurring in a manner known as such in the vicinity of the 
cylinder head-side dead center by means of electrical ignition sparks. 

These measures allow a higher fuel concentration to be achieved locally in 
the combustion chamber, thereby ensuring reliable ignition, and at the same time 
enable the engine to operate with low excess air, which increases the efficiency 
and reduces the pollutant concentration in the exhaust gas (principle of stratified 
charge). 

According to a further feature of the invention, an injection chamber is 
provided in the cylinder head which opens toward the piston. The perpendicular 
cross section of this injection chamber with respect to the cylinder axis has an 
oval, preferably elliptical, shape. 

The injection chamber has a reduced cross-sectional area facing the piston. 
An intake valve and an exhaust valve are provided in the cylinder-head side end 
face of the injection chamber. 

The injection nozzle and/or the spark plug is/are situated in the peripheral 
boundary wall of the injection chamber, with the axis of the injection nozzle 
pointing toward the spark plug. This provides optimum ignition conditions, even 
when the engine is operated with low excess air. 
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The drawings show three embodiments of the object of the invention, with 
illustrative diagrams provided as examples: 

Figure 1 * •-, shows a longitudinal section of the novel engine, designed as a diesel 

engine, as a first embodiment; 
Figure 2a shows a pressure-volume diagram of the piston stroke; 
Figure 2b shows the same pressure-volume diagram, for the timing diagram 

(crank cycle); 

Figure 3 shows a longitudinal section of the novel diesel engine with a heat 

exchanger, as a second embodiment; 
Figure 4a shows a pressure-volume diagram for the piston stroke in the second 

embodiment; 

Figure 4b shows the same pressure-volume diagram for the crank cycle; 
Figure 5 shows the temperature-entropy diagram of the diesel engine 

illustrated in Figure 3; 
Figure 6 shows a longitudinal section of the novel engine, designed as a spark 

ignition engine, as a third embodiment; 
Figure 6a shows a horizontal detail section through the cylinder head along line 

A-B of Figure 6; 

Figure 7a shows a shows a pressure-volume diagram of the piston stroke; 
Figure 7b shows the same pressure-volume diagram for the crank cycle; and 
Figure 8 shows the temperature-entropy diagram of the spark ignition engine 
illustrated in Figure 6. 
In the diesel engine illustrated in Figure 1 (single-cylinder machine) as the 
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first embodiment of the object of the invention, the cylinder liner 2 is situated in 
the cylinder wall 1. The cooling channel 3 is situated therebetween, through 
which precompressed air (combustion air and excess cooling air) flows during 
operation. 

The piston 4 transfers its force via the connecting rod 5 to the crankshaft 6 
(distorted in the illustration). 

The cylinder head 7 together with the cooling chamber 8 rest above the 
cylinder wall 1 . The precompressed air from the cooling channel 3 flows through 
this cooling chamber 8 during operation. 

The central injection nozzle 9 in addition to the intake valve 10 and the 
exhaust valve 1 1 are situated in the cylinder head 7. 

The illustrated diesel engine has a post-expansion precompression unit 12 
comprising the screw spindle post-expansion unit 12a, the screw spindle 
compressor 12b as precompression unit, and the screw spindle expansion unit 12c 
for the excess cooling air. Devices 12a, 12b, and 12c rest on the common shaft 
12d, which is mechanically connected to the crankshaft 6 via the variable 
multiplication gearing 13. (A non- variable multiplication gearing may optionally 
be used as well.) 

The screw spindle compressor 12b has a double-shelled housing through 
which cooling water (or cooling air) flows, thereby achieving (approximately) 
isothermal precompression of the combustion air and the excess cooling air. For 
large engines, to improve the cooling effect multiple screw spindle compressors 
12b may be provided in parallel with the air to be compressed. 
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The air compressed in the precompression unit 12b flows through the 
connecting line 14 into the cooling channel 3 between the cylinder shell 1 and the 
cylinder lining 2, and from there into the cooling chamber 8 in the cylinder 
head 7* ; ^. . . 

From the cooling chamber 8 the precompressed air (with a compression 
pressure of approximately 6 bar and a preheat temperature of approximately 
300°C) flows through the connecting line 15, a portion flowing as combustion air 
through line 15a to the intake valve 10 and another portion flowing through line 
15b to the expansion unit 12c which drives the precompression unit 12b. 

This expansion of the cooling air preheated to approximately 300°C 
causes a portion of the energy initially lost in the cylinder and cylinder head to be 
converted to mechanical energy. The preheated cooling air may optionally 
undergo additional heating in a separate combustion chamber 16, thereby 
boosting power to the engine. 

From the exhaust valve 11, the partially expanded exhaust gas (expansion 
pressure approximately 4 bar) flows from the cylinder through line 17 to the post- 
expansion unit 12a, which likewise drives the precompression unit 12b. 

The preheating of the precompressed air in the cooling channel 3 and in 
the cooling chamber 8 is necessary in diesel engines to obtain a sufficiently high 
compression end temperature for the subsequent compression in the cylinder, 
thereby ensuring ignition of the injected fuel. 

The opening angle (opening time) for the intake valve 10 and the exhaust 
valve 1 1 are plotted in the timing diagram. 
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Of particular importance is the closing delay of the intake valve 10 during 
the compression stroke, which during the working stroke allows a post-expansion 
of the combustion gas and thus an improvement in the overall engine efficiency. 
(In Figure 2a, this working gain from post-expansion is illustrated by cross- 
, .hatchediines.) 

It is also important that the (average) intake pressure is considerably 
greater than (by approximately 2 bar) the (average) exhaust stroke [pressure]. This 
increases the average effective cylinder pressure in the engine. 

The working area gained during a working cycle (two crank revolutions) 
is indicated in Figure 2b by cross-hatched lines. 

In the diesel engine illustrated in Figure 3 as the second embodiment of 
the object of the invention, said diesel engine has a heat exchanger 18 in which 
the precompressed combustion air is preheated by the exhaust gas exiting the 
post-expansion unit 12a. 

The air precompressed in the precompression unit 12b flows through line 
19 to the heat exchanger 18, and from there flows through line 19a to the intake 
valve 10. 

The cooling air flows through line 19b to the cooling channel 3, and from 
there flows through the cooling chamber 8 and line 20 to the expansion unit 12c. 

The cylinder exhaust gas (expansion pressure approximately 4 bar) again 
flows through line 17 to the post-expansion unit 12a, and from there flows 
through line 17a to the heat exchanger 18. 
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The remaining reference numbers for the diesel engine illustrated in 
Figure 3 essentially correspond to the reference numbers of the diesel engine 
shown in Figure 1 . 

The diesel engine illustrated in Figure 3, as compared to that in Figure 1, 
'has a somewhat reduced specific fuel consumption, since in the former the power 
output is greater in the expansion unit 12c for the cooling air. The additional 
power output from the unit 12c is conducted via the multiplication gearing 13 into 
the crankshaft. 

The diesel engine illustrated in Figure 3, compared to those of 
conventional design, also has a lower specific fuel consumption when for any 
reason the air cooling of the cylinders and cylinder heads is not applicable. 

Figure 5 illustrates the thermodynamic cycle process in the temperature- 
entropy diagram for the diesel engine shown in Figure 3. 



I-II 


is the isothermal precompression 


II-III 


is the isobaric, regenerative preheating in reference number 18 


III-IV 


is the adiabatic compression in the cylinder 


IV-V 


is the isochoric combustion portion 


V-VI 


is the isobaric combustion portion 


VI-VII 


is the adiabatic expansion in the cylinder 


VII-VIII 


is the adiabatic post-expansion (reference number 12a) 


VIII-IX 


is the cooling of the exhaust gas in the heat exchanger 18 


IX-I 


is the release of waste heat (with the exhaust gas from reference 




number 18). 
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In the spark ignition engine (single-cylinder machine) illustrated in Figure 
6 as the third embodiment of the object of the invention, the reference numbers 
correspond to those of the diesel engine illustrated in Figure 1 if the reference 
numbers are the same. 

: ' The injection chamber 21, which opens toward the piston 4, is provided in 
the cylinder head 7 together with the cooling chamber 8, and has a reduced cross- 
sectional area 22. As seen in Figure 6a, the injection chamber 21 has an elliptical 
perpendicular cross section. 

The intake valve 10 and exhaust valve 1 1 are situated in the cylinder-head 
end face of this injection chamber 21 . 

The injection nozzle 9' (for gasoline injection) and the spark plug 23 are 
situated in the peripheral region of the injection chamber 21. The axis of the 
injection nozzle 9' points toward the spark plug 23. This arrangement enables a 
locally higher fuel concentration to be achieved in the area upstream from the 
spark plug 23, which on the one hand ensures good ignition and on the other hand 
allows the overall combustion process to operate with low excess air, which 
lowers the specific fuel consumption and reduces the concentration of pollutants 
in the exhaust gas. 

This spark ignition engine also has a post-expansion precompression unit 
12 comprising the screw spindle post-expansion unit 12a for the cylinder exhaust 
gas, the cooled screw spindle compressor 12b for combustion air and cooling air, 
and the screw spindle expansion unit 12c for the cooling air. 
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A portion of the precompressed air flows from the precompression unit 
12b as combustion air through line 24 to the intake valve 10 in the cylinder head 
7. To prevent the compression end temperature in the cylinder from rising to 
excessive levels, there is no preheating of the precompressed combustion air, 
thereby avoiding the risk of pre-ignition. 

The other portion of the precompressed air flows as cooling air through 
line 25 into the cooling channel 3, and from there flows into the cooling chamber 
8 in the cylinder head 7. 

From the cooling chamber 8 the cooling air with a preheat temperature of 
approximately 300°C flows through line 20 to the expansion unit 12c which 
drives the precompressor 12b. 

The exhaust gas from the cylinder flows through the exhaust valve 1 1 and 
line 17 to the post-expansion unit 12a, which likewise drives the precompressor 
12b. 

The opening angle (opening time) for the intake valve 10 and the exhaust 
valve 1 1 are again plotted in the timing diagram. 

Once again, during the compression stroke the intake valve 10 exhibits a 
pronounced closing delay which allows post-expansion of the combustion gas 
during the working stroke. 

The (average) intake pressure is again considerably greater than (by 
approximately 2 bar) the (average) exhaust stroke pressure, as shown in the 
pressure-volume diagram (Figures 7a and 7b, respectively). 

Also plotted in the timing diagram and in the pressure-volume diagrams 
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(Figure 7a, Figure 7b) are the crank angles and/or the piston strokes, during which 
in the compression stroke the gasoline injection BE into the cylinder, i.e., the 
injection chamber 21, occurs via the nozzle 9'. This gasoline injection begins 
directly after the intake valve 10 closes, and ends before the cylinder-head side 
dead center. 

Figure 8 illustrates the thermodynamic cycle process in the temperature- 
entropy diagram for the spark ignition engine shown in Figure 6. 

X- XI is the isothermal precompression 

XI- XII is the adiabatic compression in the cylinder 

XII- XIII is the isochoric combustion portion 

XIII- XIV is the isobaric combustion portion 

XIV- XV is the adiabatic expansion in the cylinder 

XV- XVI is the adiabatic post-expansion (reference number 12a) 

XVI- X is the release of waste heat (with the exhaust gas from reference 

number 12a). 

As the result of its higher overall compression ratio, its "post-expansion" 
in the cylinders, and the gasoline injection into the cylinders, the novel spark 
ignition engine illustrated in Figure 6 when equipped with water cooling has a 
significantly lower specific fuel consumption compared to conventional spark 
ignition engines. 
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[see source for Figures 3, 4a, 4b] 

Kev to Figu res 1.3.6: 

Auslafiventil offen = Exhaust valve open 
EinlaBventil offen ? Intake valve open 
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[see source for Figures 5 and 8] 
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[see source for Figures 6, 6a, 7a, 7b] 
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[see source for Figures 1, 2a, 2b] 



Number: 
Int. CI 2 : 
Filing date: 
Date laid open for 
public inspection: 



29 30124 
F 02 B 29/00 

July 25, 1979 
February 12, 1981 



[see source for figures] 



ORIGINAL INSPECTED 
030067/0315 



THIS PAGE BLANK jusptoi 



Int. CI. 3 : 



BUNDESREPUBLIK DEUTSCHLAND 



DEUTSCHES 



® 




PATENTAMT 



F 02 B 29/00 




Offenlegungsschrift 29 30 124 



Aktenzeichen: 

Anmeldetag: 

Offenlegungstag: 



P 29 30 124.4 
25. 7.79 
12. 2.81 



< 

i 

Ul 

a 



UnionsprioritSt: 
@ @ ® 



Bezeichnung: 



Anmelder: 



Viertaktmotor 



Wieser, Rudolf, Dr., 6800 Mannheim 



Erfinder: 



gleich Anmelder 



t 
5 

i 

u 

3 •l.SI 030 087/31 B 12/00 



BNSDOCID: <DE 29301 24A1_I_> 



2930124 

PatentansprUch e 

^1?) Viertakt - Verbreruiongsmotor , ausgebildet als kolbenhub- 
motor, dadurch gekennzeichnet , daB das i.iiilai2ventii bzw. die 
BinlaBventile (10) jedes Arbeit szylind errs wnhrend des Verdich- 
tuugshubes wenigstens 30 kurbeiwinkelgrade, vor^ugsweise aber 
60 - 90 kuroelwinkelgrade nach kurbelseit igem Totpunkt schlieBt 
bsw . schlieioen . 

2. Viertaktmotor , ausgebildet ais Kolbeahub:/;otor f dadurch ge- 
kermzeichnet , daB wahrend der i-iennlast des Motors der (mittlere) 
Arisaugdruck wenigstens 0,3 bar, vorzugsweise aber 1 bis 3 bar 
uber dern (inittleren) Ausschubdruck liegt . 

3. Viertaktmotor , ausgebildet als kolbenivm^iotor , dadurch ge- 
kennzeichnet, daii die Vorverdichtung der Verbreniiuagsiuf t urid 
gegebenenf alls auch die der zusatzlicheu Zylinderkuhlluft nach 
einer isothermen Oder einer angenahert isothermen Zustundsande- 
rung erf olgt . 

4 . Viertaktinotor nach weaigstens einem der iaispraohe 1-3, da- 
durch gekexmzeichnet , daB das Vorverdichtungsaggr egat (12b) bzw. 
die Vorverdichtungsaggregate fur die Verbrennungsluf t und ge- 
gebetjenf alls fiir die zusatzliche Zvlindcrkahlluf t wahrend des 
Betriebes in an sich bekannter V/eise durch ein Kuhlmedium (z.B, 
Nasser, Luft) beauf schlagt 1st b .iw. sind . 

[.' . * i r- v t Ki k ;,jijc- f-0 r lUion v*c: j lj.^.V^lo el-. • ~z: . ~: . : - -'- . 

dadurcn gekeniizeichnet , daii -~iaon der Vorverdiolit-v^ig der Ver- 
brerinungfiluf t eino Vor\vi:r:nung dereelben dur^i: Ab'.var^e erf olgt . 
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6. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1-4, 
s.owie nach Anspruch 5, dadurch gekennzeichnet, dafi die Vor- 
warmung der vorverdicht eten Verbrenn mgsluft in dem XUhlkanal 
(3) bzw. den kiihlkaniilen des Zylinders bzw. der Zylinder und 
gegebenenfalls in dem Kuhlraum (0) bzw. in den Kuhlraumen des 
Zylinderkopfes (7) bzw. der Zylinderkopf e erf olgt . 

7. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1-4, 
sowie nach Anspruch 5, dadurch gekennzeichnet, daB die Vor- 
warmung der vorverdichteten Verbrennungsluf t in wenigstens 
einem Warmetauscher (18) erfolgt, der von den Abgasen des 
Hachentsparmungsaggregates (12a) bzw. der Machent sparmungs- 
aggregate beaufschlagt wird. 

8. Viertaktmotor nach wenigatens einem der Anspruche 1-7, 
dadurch gekennzeichnet, daB die Vorverdichtung der Verbren- 
nungsluf t in wenigstens einem Schraubenspindelaggregat (Schrau- 
benspindelverdichter) (12b) oder Drehkolbenaggregat , vorzugs- 
weise in einem gekUhltem schraubenspindelaggregat 
oder in einem gekUhltem Dr ehkolbenaggregat erf olgt. 

9. Viertaktraotor nachwenigstena einem der Anspruche 1-8, 
dadurch gekennzeichnet, daB die Nachexpansion der Zylinder- 
abgase in wenigstens einem Schraubenspindelaggregat (12a) Oder 
in einem Drehkolbenaggregat erf olgt. 

10. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1-9, 
dadurch gekennzeichnet, daB fur die Uberochiissige Ktthlluft 
4es Zylinders und Zylinderkopfes (7) bzw. der Zylinder und 
Zylinderkopfe wenigstens ein gesondertes Bxpansionsaggregat 
(12c) angeordnet 1st, welches vorzugsweise das 
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Vorverdichtungsaggragat (12b) antreibt. 

11. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspriiche 1 - 10, 
dadurch gekemizeichnet , daB die Expansion der (uberschussigen) 
Riihlluft des Zylinder und Zylinderkopf es (7) bzw. der Zylinder 
und Zylinderkopf e in wenigstens einem ochraubenspindelaggregat 
(12c) oder einem Drehkolbenaggregat erfolgt. 

12. Viertaktmotor nachwenigstens einem der Anspriiche 1-11, 
dadurch gekeimzeichnet , dafi wahrend des Betriebes der Schliefl- 
zeitpunkt des EinlaBventils (10) bzw. der EinlaBventile in an 
sich bekannter Weise verandert wird. 

13. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspriiche 1 - 12, 

dadurch gekennzeichnet , dafi das Ubersetzimgsgetriebe (13) zwi- 

/ und 

schen Kurbelwelle (6)/ Nachentspannungs-Vorverdichtungsaggregat 
(12) eine varialble Ubersetzung aufweist. 

14. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspriiche 1 - 13, 
ausgebildet als Ottomotor, vorzugsweise fiir die Verbrennung 
von Benzin oder benzinhaltiger Gemische, dadurch gekeimzeich- 
net, daB das Gesamtverdichtungpverhaltnis wenigstens 1 : 15 f 
vorzugsweise aber 1 : 18 bis 1 : 25 betragt. 

15. Viertaktmotor, ausgebildet als Ottomotor, nach wenigstens 
einem der Anspriiche 1 - 14, dadurch gekennzeichnet , daB in jede 
Zylindereinheit wahrend der Verdichtungshiibe Treibstoff (vor- 
zugsweise Benzin oder ein Benzin enthaltendes Gemisch) einge- 

wenigstens 

spritzt wird, wobei diese Einspritzung dreiBig Kurbel- 

winkelgrade vor zylinderkopf seitigem Totpunkt, vorzugsweise 
aber unmittelbar nach dem SchlieBen des EinlaBventils (10) 
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bzw. der EinlaBorgane beginnt, und die ZUndung dieses Treib- 
stoffes in an Bich bekannter Weise in der Nahe des zylinder- 
kopfseitigen Totpunktes mittels elektrischer Zundfunken erfolgt. 

16. Viertaktmotor nach wwaigstens einera der Anspruche 1-15, 
dadurch gekennzeichnet, da;3 in jedem Zylinderkopf (7) eine zum 
kolben (4) hin offene Einspritzkammer (21) angeordnet ist . 

17. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1-15 
aowie nach Anspruch 16, dadurch gekennzeichnet, daB der Normal- 
schnitt der Einspritzkammer (21) beziiglich der ZylinderachBe 
ovale, vorzugsweise elliptische Form besitzt. 

18. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1 -15 
sowie nach Anspruch 16, dadurch gekennzeichnet, daB die Ein- 
spritzkammer (21) zum Kolben (4) hin eine Einsohnttrung (22) 
aufweist . 

19. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1 -15 
sowie nach Anspruch 16, dadurch gekennzeichnet, daB in der 
zylinderkopfseitigen Stirnwand der Einspritzkammer (21) ein 
EinlaBventil (10) und/oder ein, AuslaBventil (11) angeordnet Bind. 

20. Viertaktmotor nach wenigstens einem der Anspruche 1-15 
sowie nach Anspruch 16, dadurch gekennzeichnet, dafl die Btn= 
spritzdttse (9«) und/oder die ZUndkerze (25) in der peripheren 
Begrenzungswand der Einspritzkammer (21) angeordnet eind bzw. let, 

21 . Viertaktmotor nach wenigstens einem f e 5 ri AnBp J^ h | ie 
lowie nach Anspruchje, dadurch „^^zl (H) o def annahSnS 
der EinspritzdUse (9') auf die ZUndkerze ioi ° 

auf die ZUndkerze hin gerichtet ist. 
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Viertaktmotor 

Die Erfindung bezieht sich auf einen Viertakt-Verbren- 
nungsmotor mit reduziertenjspezif ischem Treibstof fverbrauch - 
und verringertem Schadstof fgehalt in den Abgasen. 

Bei Verbrennungsraotoreii bisheriger Bauart betragen die 
Ge saint wirkungsgr ad e bti Nennlast 35 - 42 $ bei Dieselmotoren 
und 25 - 29 # bei Ottomotoren. Pur diese schlechten Wirkungs- 
grade sind eine Reihe von Ursachen maBgebend: 

Besonders bei schnellauf enden Pahrzeugmotoren treten bei 
tfennlast noch Abgastemperaturen von 800°0 (bei Dieselmotoren) 
bis 1000°C (bei Ottomotoren) auf, woraus eine beachtliche Ver- 
schlechterung des Motorwirkungsgrades (Gesaratwirkungsgrades) 
resultiert, Diese hohen Abgastemperaturen werden bei Diesel- 
motoren dadurch verursacht, daB die Treibstof feinspritzung 
nicht in jenem MaBe verkiirz werden kann, wie dies die hohe Mo- 
tordrehzahl erfordert und es daher zu einer Verschleppung der 
Verbrennung kommt . Bei Fahrzeug-Dielelmotoren und Pahrzeug- 
Ottomotoren ist liber dies das Entspannungsverljaltnis des expan- 
iierenden Gases verhaltnismafiig klein (beachtlich kleiner als 
das Kompressionsverhaltnis) was ebenf alls holae Abgastemperaturen 
bedingt * 

Viele aufgeladene Motoren (Diesel- oder Ottomotoren) 
arbeiten bezuglich des Antriebes der Abgasturbine naoh dem so- 
genannten "StoBverf ahren" , bei dem die Restenergie der Abgase 
fur den Antrieb der Abgasturbine etwas besser ausgeniitzt wird. 
Dieses "StoBverf ahren" erfordert aber eine getrennte Puhrung 
der Abgasleitungen einzelner Motorzjrlindergruppen zur Abgas- 

• 
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turbine, waa eine recht komplizierte Bauart des Jaotora bedingt. 
Trotzdem iat die Auantttzung der Energie der Motorabgaee zufolge 
der atoBweisen Beauf achlagung der Abgaaturbine nicht optimal. 

Andere aufgeladene Motoren arbeiten nach dem einfacheren 
"Stauverf ahren" , bei dem die komplizierte Ausbildung der Abgaa- 
leitungen entfallt, bei dem aber ein thermodynamiBcher Verluat 
dadurch gegeben iat, daB die Druckenergie der Motorabgaae nicht 
vollatandig fur den Antrieb der Abgaaturbine ausgenUtzt werden 
kann. Hier ware ein "Stauverfahren" erwunacht, da3 ohne thermo- 
dynamiachen Verluat arbeitet und die Energie der Abgaae pptimal 
auanutzt. 

xfachteilig bei den derzeit angewundten Abgaaturboladem 
iat ea auch, daB bei Drehzahlabaenkung dea Motors der Ladedruok 
progreaaiv abfallt, waa eine unerwiinschte Abnahme dea Drehmo- 
mentea dea Motora zur Folge hat. Gleichzeitig iat dadurch eine 
Abnahme dea Geaamtkompreaaionaverhaltniaaea gegeben, was den 
Geaamtwirkungagrad dea Motora waiter verringert. Hier ware ein 
abgaagetriebenea tfachentapannunga-Vorverdichtungeaggregat er- 

wunacht, daa bei niedriger Motordrehzahl den Ladedruck wenig- 

« 

stens konatant halt. 

Bei Benzinmotoren iat der Geaamtwirkungagrad deawegen ao- 
viel niedriger als bei Dieselmotoren, weil daa Verdichtungaver~. 
haltnia bei Ublichen tootordrehzahlen nur etwa 1 : 9,5 betragen 
darf, da ea sonat bei hoheren Verdichtungsverhaltniaaen zufolge 
der anateigenden Verdichtungaendtemperaturen zu unzulaaaigen 
Frtthzttndungen kommt . Dabei erf ordert achon ein Verdichtungaver- 
haltnis von 1 : 9,5 den Zuaatz von giftigen Additiven (Blei) 
zum Benzin, waa die Umweltbelaatung stark vergroflert. 
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Eine weitere Ursache fiir den geringen Gesamtwirkungsgrad 
des Benzinmotors liegt darin, daB er zur Erreichung geniigender 
Zundwilligkeit meist mit Treibstof fuberschuB gefahren wird, 
was iiberdies noch die Uiaweltbelastung erhoht . 

Hier ware ein Benzirunotor erwiinscht, der mit hohem Ge- 
samtverdichtungsverhaltnis arbeitet, dessen Treibstof f keine 
Additive erfordert, der - bei sicheren Ztindverhaltnissen - 
mit geringem Luf tiiberschuB betrieben wird und der dadurch sehr 
niedrige Schadstof f werte in den Ab^asen aufweist. 

Weiters ist es bei den jetzigen Verbrennungsmotoren von 
Nachteil, daB 20 - 30 # der Treibstof fwarme in das Kuhlwasser 
bzw. die Kuhlluft abflieBen, wan den Geaamtwirkungagrad der 
Motoren weiter verringert. Hier ware eine - wenigstens teil- 
weise-Nutzung dieeer verlorenen Kiihlwarme zur Erzeugung von 
mechanischer Energie erwiinscht. 

SchlieBlich ware bei den Verbrennungsmotoren eine weitere 
Verrin^erung ihrer Gewichte, Abmessungen und Preise erwiinscht. 

Zur Vermeidung dieser ifachteile und um den genannten 
.Forderungen zu entsprechen, wird ein als Kolbenhubmotor aue- 
gebildeter Viertakt-Verbrennungsmotor vorgeschlagen, der erfin- 
dungsgemaB dadurch gekennzeichnet ist, daB das EinlaBventil 
bzw. die EinlaBventile jedes Arbeitszylinders wahrend des 
Verdi chtungshubes wenigstens 30 Kurbelwinkelgrade, vorzugsweise 
aber 60 - 90 Kurbelwinkelgrade nach kurbelseitigem Totpunkt 
schlieBt bzw. schlieBen. Durch diese KLaflnshme wird wahrend 
des Entspannungshubes das Expansionsverhaltnis beachtlich 
vergrbBert (was den zus&tzlichen Gewinn von mechanischer Ener- 
gie erbringt) und die Anwendung eines verlustfreien 
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"Stauverfahrens" fur die Nachexpansion ermoglicht, wodurch 
die Motorkonstruktion vereinfacht wird. 

Naoh einem anderen Merkmal der Erfindung liegt bei Nenn- 
last des Motors der (mittlere) Ansaugdruck wenigstens 0,3 bar, 
vorzugsweise aber 1 bis 3 bar uber detn mittleren Ausschubdruck. 
Hierdurch ist eine Steigerung des. mittleren ef fektiven Druckes 
und sohin eine Erhohung der Zylinderleistung moglich. 

Zur weiteren Krhbhung des rfirkungsgrades erfolgt die 
Vorverdichtung der Verbrennungsluft und gegebenenf alls auch die 
Verdichtung der zusatzlichen Zylinderkuhlluf t nach einer iso- 
thermen Oder angenahert isothermen Zustandsanderung. Hierzu 
wird das Vorverdichtungsaggregat wahrend des Betriebes in an 

sich bekannter Weise durch ein Kiihlmedium (z.B. Wasser, Luft) 

beauf schlagt . 

Nach einem anderen Merkmal der Erfindung erfolgt - vor- 
zugsweise bei Dieselmotoren - zur weiteren Wirkungsgradsteige- 
rung nach der isothermen Vorverdichtung der Verbrennungsluft 
eine Vorwarmung deraelben durch Abwarme. 

Und zwar erfolgt diese Vorwarmung der vorverdichteten 
Verbrennungsluft entweder in den Kuhlkanalen des Zylinders bzw. 
der Zylinder und in den Kuhlraumen des Zylinderkopf es bzw. der 
Zylinderkopf e. Oder aber geschieht die Vorwarmung der vorver- 
dichteten Verbrennungsluft in wenigstens einem Warmetauscher , 
der von den Abgasen des Nachentspannungsaggregatee beaufschlagt 

ist. 

Um ein Absinken des Ladedruckes bei verminderter Motor- 
drehzahl zu verhindern, erfolgt die Vorverdichtung der Ver- 
brennungsluft in wenigBtens einem Schraubenspindelaggregat 
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(Schraubenspindelverdichter) oder Drehkolbenaggregat, vorzugs- 
weise in einem gekiihlten Schraubenspindelaggregat oder einein 
gekiihltem Drehkolbenaggregat . Auch die Nachexpansion der Zy- 
linderabgase erfolgt in wenigstens einem Schraubenspindel- 
aggregat oder in einem Drehkolbenaggregat. 

PUr die (uberschiiesige) Kuhlluft des Zylinders und Zylin- 
derkopfea bzw. der Zylinder und Zylinderkopf e i st wenigstens ein 
gesondertes Expansionsaggregat vorgesehen, welches vorzugsweise 
das Vorverdiehtungsaggregat antreibt. Hierdurch ist es moglieh, 
den Vorverdichtungsdruck beach'tlich ( urn ca. 1 bis 3 bar) iiber 
den Ausschubdruck des Zylinders anzuheben. Das Sxpansions- 
aggregat fur die (iiberschiissige) Kuhlluft ist dabei ebenf alls 
als Schraubenspindelaggregat oder Drehkolbenaggregat gestaltet. 

Um bei Teillast oder unterschiedlichen Drehzahlen des 
Motors optimale Betriebsverhaltnisse zu erhalten kann wahrend 
des Betriebes der Schliefizeitpunkt der EinlaSventile in an sich 
bekannter Weise verandert werden. 

Zu diesem Zweck beaitzi auch das ubersetzungsgetriebe 
zwischen Kurbelwelle und flachentspannungs-Vorverdichtungs- 
aggregat eine variable Ubersetzung . 

Ist der Motor ein Ottomotor, vorzugsweise fiir die Ver- 
brennung von Benzin oder benzinhaltiger Gemische, so besitzt 
er zur Steigerung des Wirkungsgrades ein Gesaaitverdichtungsver- 
haltnis (dies ist das Verhaltnis vom KompressL onsvolumen im 
Zylinder zum Ansaugvoluraen vor dem Vorverdiehtungsaggregat) 
von wenigstens 1 : 15, vorzugsweise aber von 1 : 13 bis 1 : 25. 
Eine Vorwarmung der Verbrennungsluf t nach deren Vorverdichtung 
findet bei einem Ottomotor nicht oder nur in geringem HaSe statt. 
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flach einem weiteren, wesentlichen Merkmal der Erfindung 
wird beim Ottomotor in jede Zylindereinheit wahrend der Ver- 
diehtungshiibe Treibstoff ( vorzugsweiBe Benzin oder ein Benzin 
enthaltendes Gemisch) eingespritzt , wobei dieBe Einspritzung 
jeweila apateatens 30 Kurbelwinkelgrade vor zylinderkopf seiti- 
gem Totpunkt, vorzugsweise aber unmittelbar nach dem SchlieQen 
des EinlaBventiles bzw. der EinlaBorgane beginnt und die Zun- 
dung des Treib3toffes in an aich bekannter Weise in der Nahe 
des zylinderkopfseitigen Totpunktes mittels elektriacher Ziind- 
funken erfolgt. 

Durch diese Mafinahmen ist ea mbglich, brtlich im Verbren- 
nungsraum eine hbhere Treibstof fkonzentration zu erreichen - 
was eine sichere Zundung gewahrleistet - und gleichzeitig den 
iviotor mi%eringem Luf tuberschuB zu fahren, was den ffirkungsgrad 
steigert und den Schadstof fgehalt der Abgaae verringert (Prin- 
zip der Schichtladung) . 

Nach einem anderen Merkmal der Erfindung ist im Zylinder- 
kopf eine zum Kolben hin offene Einspritzkammer angeordnet. Der 
Normal schnitt dieaer Einspritzkammer bezUglich der Zylinder- 
achse besitzt ovale, vorzugsweise elliptische Form. 

Die Einspritzkammer weist zum Kolben- hin eine Einschnii- 
rung auf . In der zylinderkopfseitigen Stirnwand derselben Bind 
ein Einlaflventil und ein AuslaBventil anseordnet . 

Die Einspritzduse und/oder die ZUndkerze sind bzw. ist 
in der peripheren Begrenzungswand der Einspritzkammer angeord- 
net. Dabei ist die Achse der Einspritzduse auf die ZUnkerze 
hin gerichtet. Dies gibt optimale Ziindbedingungen, auch bei 
Betrieb des Motors mit geringem Luf tuber schufl. 
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In. den Zeichnungen sind drei Ausfiihrungen des Brfindungs- 
gegenstandes mit erlauternden Diagraramen beispielhaf t dargestellt 

Es zeigt: 

Pig. 1 einen Langsschnitt des neuen Motors, ausgefiihrt als 
Dies elniot or , als erst e Ausf uhrungsf orm 

Pig. 2a ein Druck-Voluraen-Diagramin iiber dem Kolbenhub 

Pig. 2b dasselbe Druck-Volumen-Diagramin liber dem Steuerdia- 
gramm (Kurbelkreis). 

Pig. 3 einen Langsschnitt des neuen Dieselmotors mit Warme- 
tauscher, als zweite Ausf uhrungsf orm 

Pig. 4a ein Druck-Voluiaen-Diagramm uber dem Kolbenhub der 
zweiten Ausf uhrungsf orm 

Pig. 4b dasselbe Druck-Volumen-Diagramm uber dem Kurbelkreis 

Pig. 5 das Temperatur-£intropie-Diagramni des in Pig. 3 darge- 
stellten Dieselmotors. 

Pig. 6 einen Langsschnitt des neuen Motors, ausgeftihrt als 
Ottomotor, als dritte Ausf uhrungsf orm 

Pig. 6a einen horizontalen Detailschnitt durch den Zylinder- 
kopf nach der Linie A - B von Pig. 6 

Pig. 7a ein Druck-Volumen-Diagramm uber dem Kolbenhub 

Pig. 7b dasselbe Druck-Volumen-Diagramm Uber dem Kurbelkreis 

Pig. 8 das Temperatur-Entropie-^Diagramm des. in Pig. 6 darge- 
stellten Ottomotors 

Bei dem in Pig. 1 dargestellten Dieselmotor (Einzylinder- 
maschine) als der erst en Ausf Uhrungsf orm des Erf indungsgegen- 
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standes ist in der Zylinderwand 1 die Zylinderlauf buchse 2 
angeordnet. Zwischen den beiden befindet sich der Kiihlkanal 3t 
der wahrend des Betriebes von vorverdichteter Luft (Verbren- 
nungsluft und iiberschussiger Kuhlluft) durchstrbmt wird. 

Der Kolben 4 ubertriigt seine Kraft uber die Pleuelstange 
5 auf die Kurbelwelle 6 (verdreht gezeichnet ) . 

Uber der Zylinderwand 1 sitzt der Zylinderkopf 7 mit dem 
Kuhlraum 8. Dieser Kuhlraum 8 wird wahrend des Betriebes von 
der aua dem Kuhlkanal 3 konuuenden, vorverdicht et en Luft durch- 
stromt . 

Im Zylinderkopf 7 sind die zentrale JSinspritzdiise 9 
sowie das Einlaflventil 10 und das AuslaBventil 11 angeordnet. 

Der dargestellte Dieselmotor besitzt ein Nachentspannungs- 
Yorverdichtungsaggregat 12, das aus dem Schraubenspindel-Nach- 
entspannungsaggregat 12a, dem iichraubenspindelverdichter 12b 
als Vorverdichtungsaggregat und dem Sohraubenspindel-Bntspan- 
nungsaggregat 12c fur die uberschiissige Kuhlluft besteht. Die 
Gerate 12a, 12b und 12c sitzen auf der geineinsamen Welle 12d, 
die mit der Kurbelwelle 6 uber das varialble Ubersetzungsge- 
triebe 13 mechmisch verbunden ist. (Gegebenenf alls kann auch 
ein invariantes Ubersetzungsgetriebe verwendet werden.) 

Der Schraubenspindelverdichter 12b besitzt ein doppel- 
manteliges, von Kuhlwasser (bzw. Kuhlluft) durdhstrBmtes Ge- 
hause, wodurch eine (angenahert) isotherme Vorverdichtung der 
Verbrennungsluft und der UberschUssigen Kuhlluft erreicht wird. 
Bei groflen Motoren konnen zur Verbesaerung der KUhlwirkung 
auch mehrere schraubenspindelverdichter 12b angeordnet sein, 
die beziiglich der zu verdichtenden Luft parallel geschaltet Bind. 
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Die im Vorverdichtungsaggregat 12b komprimierte Luft 
stromt Uber die Verbindungsleitung U zum kiihlkanal 3 zwischen 
Zylindermantel 1 und Zylinderlauf biichse 2 und von dies em in den 
Kuhlraum 8 des Zylinderkopf es 7. 

Vom Kuhlraum 8 stromt die vorkomprimierte Luft (rait einem 
Verdichtungsdruck von ca 6 bar und einer Vorwarmtemperatur von 
ca. 300°C)uber die Verbindungslei tung 15 tells als Verbrennungs- 
luft Uber die Leitung 15a zuia EinlaBventil 10 und iiber die Lei- 
tung 15b zum Entspannungsaggregat 12c, das das Vorverdichtungs- 
aggregat 12b antreibt . 

Durch diese Entsparmung der auf ca. 300°C vorgewSrmten 
Kuhlluft wird ein Tell der ia Zylinder und im Zylinderkopf 
zunachst verlorenen Energie in meehanische Energie verwandelt. 
iJie vorgewarmte Kiihlluft kann in einer gescnderten Brennkammer 

16 gegebenenfalls auch noch zusatzlieh aufgeheizfc werden, wo- 
durch eine Leistungssteigerung des iviotors erreichbar ist. 

Vom Auslaiiventil 11 stromen die teilentspamiten Abgase 
(Entspannungsdruck ca 4 bar) aus dem Zylinder uber die Leitung ■ 

17 zum foachentspannungsaggregat 12a, das ebenfalls das Vorver- 

1 

dichtungsaggregat 12b antreibt. 

Die Vorwarmung der vorverdichteten Luft im Kiihlkanal 3 
und im Kuhlraum 8 ist beim Dieselmotor notwendig, urn bei der ^ 
nachf olgenden Kompression im Zylinder eine ausreichend hohe 
Verdichtnngsendtemperatur zu erlangen, die die Zundung des ein- 
gespritzten Brennstoffes gewahrleistet . 

Im Steuerdiagramm sind die Of fnungswinkel (Of fnungszeit- 
punkte) des fiinlattvent ils 10 und des AuslaSventils 11 
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eingetragen. 

Von besonderer Bedeutung ist dabei die SchlieBverzBgerung 
des EinlaBventils 10 wahrend des Kompressionshubes, die wahrend 
dea Arbeitshubes eine Nachexpansion des Terbrennungsgaaea and 
damit eine Verbesserung des Gesamtwirkungsgrades des Motors er- 
mijgiicht. (In Fig. 2a ist dieser Arbeit sgewinn der Machexpan- 
sion schraffiert dargestellt J 

Von Bedeutung ist es auch, daQ der (mittlere) Ansaugdruck 
beachtlich (um ca. 2 bar) tiber dem (mittleren) Ausschubhub liegt. 
Dies erhoht den mittleren effektiven Zylinderdruck des Motors, 

In Pig. 2b ist durch Schraffur die wahrend eines Arbeits- 
spieles (zwei Kurbelumdrehungen) gewonnene Arbeitsf ISche ge- 
'kennzeichnet . 

Bei dem in Fig. 3 dargestellten Dieselmotor als der zwei- 
ten Ausfuhrungsform des Erf indungsgegenstandes besitzt derselbe 
einen Warmetauscher 18, in dem die vorverdichtet e Verbrennunge- 
luft von den aus dem Nachenspannungsgerat 12a austretenden Ab- 
gasen vorgewarmt wird. 

Die im Vorverdichtungsaggregat 12b vorkomprimierte Luff 
strbmt Uber die Leitung 19 zum Warmetauscher 18 und von dieaem 
uber die Leitung 19a zum EinlaBventil 10. 

Die Kuhlluft strbmt uber die Leitung 19b zum Kuhlkanal 3, 
von diesem Uber den Kuhlraum 8 und die Leitung 20 zum Entspan- 
nungsaggregat 12c. 

Die Zylinderabgase (Expansionsdruck oa 4 bar) strCmen 
wieder Uber die Leitung 17 zum Nachentspannungsaggregat 12a 
und von diesem Uber die Leitung 17a zum Warmetaueoher 18. 
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Die ubrigen Positionen daft In i?ig. 3 dargestellten 
Dieselmotors stimmen mit den Positionen des in Fig* 1 gezeich- 
neten Dieselmotors weitgehend iiberein. 

Der in Fig. 3 dargestellte Dieselmotor hat gegenuber dem 
in Fig» 1 gezeichneten Dieselfiiotor noch einen etwas verringer- 
ten spezif ischen Treibstof fverbrauch, da bei ersterem die Lei- 
stungsabgabe im Entspannungsaggregat 12c der Kuhlluft groBer 
ist. Die zusatzliche Leistungsabgabe des Aggregates 12c wird 
uber das Ubersetzungsgetriebe 13 in die Kurbel^rfelle geleitet. 

Der in Pig. 3 dargestellte Dieselmotor hat gegeniiber 
solchen herkbminlicher Bauart auch dann noch einen reduzierten 
spezifischen Treibstof fverbrauch, wenn aus irgend einem Grunde 
die Luftkuhlum*: der Zylinder und Zylinderkopf e nicht anwendbar 
ist. 

In Pig. 5 ist im Temperatur-Entropie-Diagramm fur den in 
Pig. 3 dargestellten Dieselmotor der therxaodynamische Kreis- 
prozefi eingezeichnet . 

I - II ist die isotherme Vorverdichtung 

II - ill die isobar e, regenerative Vorwarinung in Pos. 13 

III - IV die adiabatische Kompression im Zylinder 

IV - V der isochore Verbrennungsanteil 

V - VI der isobar e Verbrennungsanteil 

VI - VII die adiabatische Expansion im Zylinder 

VII - VIII die adiabatische Nachexpansion (Pos. 12a) 

VIII - IX die Abkiihlung der Ab^ase im lYarmetauscher 18 

IX - I die Abgabe von Abwarme (mit den Abgasen aus Pos. 18) 
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Bei dem in Fig. 6 dargestellten Ottomotor (Einzylinder- 
maschine), als der dritten Auaf Uhrungsf orm des Erfindungs- 
gegenstandes, stimmen die Positioner! mit denen in Fig. 1 dar- 
gestellten Dieselmotor uberein wean die Posit ionsnummern die- 
selben sind. 

Im Zylinderkopf 7 mit dem Kuhlraum 8 ist die zum Kolben 4 
offene Einspritzkainmer 21 angeordnet , die eine Einschniirung 22 
aufweist. Wie in Fig. 6a ersichtlich, besitzt die Einspritz- 
kainmer 21 einen elliptischen Ho rmalquer sennit t . 

In der zylinderkopf seitigen stirnwand dieser Einspritz- 
kainmer 21 sind das EinlaBventil 10 und das Auslaflventil 11 an- 
geordnet . 

Im peripheren Bereich der Einsprit zkamiuer 21 sind die 
Einspritzduse 9« (fur Benzineinspritzung) und die Zundkerze 23 
angeordnet. Dabei zeigt die Achse der Einspritzdiise 9' auf die 
ZUndkerze 2?. Durch diese Anordnung ist es moglich, im Bereich 
vor der ZUndkerze 23 eine brtlich hohere Treibstof fkonzentra- 
tion zu erzielen, die einerseits eine gute Ziindung gewahrlel- 
stet, andererseits es erlaubt,,den gesamten Verbrennungspro- 
zefl mit geringem LuftiiberschuB zu betreiben, was den spezifi- 
schen Treibstoffverbrauch verringert und den Schadstof fgehalt 
in den Abgasen reduziert. 

Auch dieser Ottomotor besitzt ein Nachentspannungs- 
Vorverdichtungsaggregat 12, das aus dem Schraubenspindel- 
Hachentspannungsaggregat 12a fur die Zylinderabgase, dem ge- 
kuhlten schraubenspindelverdichter 12b fUr Verbrennungsluf t 
und KUhlluft und dem schraubenspindel-Entspannungsaggregat 12o 
fUr die Kuhlluft besteht. 
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Vom Vorverdichtungsaggregut 12b stromt ein Teil der vor- 
komprimierten Luft als Verbrennungsluf t Liber die Leitung 24 
zum EinlaGventil 10 im Zylinderkopf 7. Eine Vorwarmung der 
vorverdichteten Verbrennungsluf t lindet nicht statt urn die 
Kompressionsendtemperatur im Zylinder nieht zu hoch ansteigen 
zu lassen, wodurch die Gefahr von Friihzundungen vermieden wird. 

Der andere Teil der vorverdichteten Luft stromt als Ktihl- 
luft uber die Lei bung 25 in den kuhlkanal 3 und von diesem in 
d^n Jiuhlraum 8 des Zylinderkopf es 7. 

Aus dero Kuhlraum 8 stromt die Kuhliuft mit einer Vor- 
warmtemperatur von ca. 300°C iiber die Leitung 20 zum Entspan- 
nungsaggregat 12c, das den Vorverdicht er 12b antreibt. 

Die Abgase des Zylinders stromen Liber das Ausla#ventil 
11 und die Leitung 17 zum Jiachent spannungsaggregat 12a, das 
ebenfalls den Vorverdichter 12 b antreibt. 

Im Steuerdiagramm sind wieder die Of fnungswinkel (Off- 
nungszeitpunkte) des Einlafiventils 10 und des AuslaBventils 11 
eingetragen . 

V/iederum weist das EinlaGventil 10 wahrend des Kompressioms- 
hubes eine starke Schlieiaverzbgerung auf , die wahrend des Ar- 
beitshubes eine Nachexpansion der Verbrennung3gase ermoglieht. 

Der (mittlere) Ansaugdruck liegt wiederum beachtlich 
(um ca. 2 bar) iiber dem (mittleren) Ausscbubdruck, wie dies 
im Druck-Volumen-Diagramm (Fig. 7a bzw. Fig. 7b) ersichtlich 
ist . 

Im Steuerdiagranun und in den Druck-Volumen-Diagraminen 
(Fig. 7a, Fig. 7b) sind auch die Kurbelwinkel bzw. Kolbenwege 
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eingetragen, wahrend welcher wahrend des Kompreasionshubes 
die Benzineinspritzung BE Uber die BUse 9' in den Zylinder 
bzw. die Einspritzkammer 21 erf olgt . Diese Benzineinspritzung 
beginnt unmittelbar nach dem 3chliel3en des EinlaBventils 10 
und endet vor dcra zylinderkopf seit igem 1'otpunkt. 

In Pig. 8 ist im Temperatur-Entropie-Biagramm fur den in 
Fig. 6 dargestellten Ottomotor der thermodynamische Kreiapro- 
zwB eingezeichnet . 

X - XI ist die isotherme Vorverdichtung 

XI - XII die adiabatische Kompression im Zylinder 

XII - XIII der isochore Verbrennungsanteil 

XIII - XIV der isobare Verbrennungsanteil 

XIV - XV die adiabatische Expansion im Zylinder 

XV - XVI die adiabatische Nachexpansion (Pos. 12a) 

XVI - X die Abgabe von Abwarme (mit den Abgasen aus Pos. 12a) 

Ber in Fig. 6 dargestellte neue Ottomotor hat zufolge 
seines hbheren Gesamtverdichtungsverhaltnisses , seiner "Nach- 
expansion" in den Zylindern und infolge der Benzineinapritzun* 
in die Zylinder gegenuber herkommlichen ottomotoren auch dann 
noch einen erheblich reduzierten spezifischen Treibstof fver- 
brauch wenn er mit Wasserkuhlung ausgeriistet ist. 
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